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соблюдается. В исследованной отливке толщиной 60 мм из стали 35Л 
дефекты усадочного происхождения оказались распределенными в 
периферийной зоне Т-образного сечения (рис. 1). 
 
 
Рис. 1 – Макродефекты в сечении отливки из стали 35Л 
 
При исследовании обнаружена значительная химическая 
неоднородность, связанная, по-видимому, с послойным характером 
кристаллизации стальной отливки. Разброс значений В  металла на 
участках, свободных от макродефектов, составил от 460 до 740 МПа. 
Такой разброс свойств и распределение дефектов, очевидно, связаны с 
нарушением технологии литья на стадиях заливки металла в формы и 
дальнейшего охлаждения. 
В случае последующей обработки литейной продукции с целью 
недопущения брака, качество изделий должно дополнительно 
контролироваться, например, методами УЗК. 
 
К ВОПРОСУ О ПРИЧИНАХ ВИБРАЦИЙ ТУРБОАГРЕГАТОВ 
И СПОСОБАХ ИХ УСТРАНЕНИЯ 
 
Т. Н. Карпенко, доцент, канд. физ.-мат. наук, ГВУЗ «ПГТУ» 
 
Современный мощный турбоагрегат представляет собой сложную 
конструкцию из четырех–пяти цилиндров и генератора с единым 
валопроводом. Действующие нормы проектирования фундаментов под 
машины с динамическими нагрузками предусматривают выполнение 
прочностных расчетов с учетом коэффициентов динамичности, 
величины которых пропорциональны амплитудам колебаний. 
Непосредственным источником вибраций турбоагрегата является 
его валопровод, который имеет бесконечное число степеней свободы 
(частот и форм колебаний) из-за характера распределения массы по 
длине и способа его крепления. Как показывает практика, 
возникающие вибрации вала имеют частоты, совпадающие с рабочей 
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частотой вращения вала ,  или с удвоенной частотой 2 .  Самые 
опасные автоколебания с частотой 0,5 .   
Неуравновешенность валопровода – одна из основных причин 
колебаний с частотой равной частоте вращения ротора ,  так как 
возникающие при этом возмущающие силы, изменяют свое 
направление и ротор совершает прецессионное движение со 
скоростью, которую имеет плоскость изгиба поперечного сечения. 
Характер распределения возмущающих сил определяется линией 
эксцентриситетов, которая, в общем случае, является 
пространственной кривой, индивидуальной для каждого ротора. 
Иногда вибрация с оборотной частотой  вызывается тепловой 
анизотропией ротора (разными свойствами по разным направлениям) 
или так называемой «коленчатостью» вала – сдвигом центров тяжести 
всех поперечных сечений на величину одинакового эксцентриситета.  
Высокочастотную вибрацию с удвоенной рабочей частотой вала 
можно, в частности, объяснить изгибной анизотропией ротора, которая 
никак не связана с неуравновешенностью ротора и, поэтому эти 
колебания невозможно устранить балансировкой. Например, если 
условно представить, что сечение вала имеет форму эллипса, то 
момент сопротивления такого сечения будет за один оборот 
изменяться дважды и индексатор деформаций зафиксирует вибрацию, 
с частотой 2 .  Источником такой вибрации является, например, 
двухполюсный электрический генератор для турбин с частотой 
вращения 50 Гц. 
Низкочастотная вибрация с частотой 0,5  возникает в случае 
потери устойчивости вращения вала на масляной пленке 
подшипников. При этом появившееся отклонение вала от состояния 
устойчивости вращения вызывает возникновение силы, которая 
поддерживает это отклонение и даже его усиливает. Таким образом, 
имеют место автоколебания, с которыми бороться практически 
невозможно. 
Предлагается несколько способов устранения вибраций в 
турбоагрегате. 
1. Чтобы избежать заметной «коленчатости» вала рекомендуются 
следующие допуски при изготовлении ротора: радиальные биения не 
должны превышать 0,02 мм, эксцентриситет – 0,3 мм. 
2. Центровку роторов валопровода рекомендуется проводить в 
рабочих условиях с целью уменьшения составляющих кривой 
эксцентриситетов, отвечающих первым тонам колебаний, а также с 
учетом тепловых расширений корпусов подшипников у разных 
цилиндров. 
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3. Для уменьшения вибраций двойной рабочей частоты 
рекомендуется применять специальные конструктивные меры, 
направленные на изменение разножесткости сечений ротора.  
4. Для устранения возникающих вибраций рекомендуется 
систему, состоящую из турбоагрегата и фундамента, проектировать 
так, чтобы ее собственные частоты не были близки к ,  2 ,  0,5 .  В 
связи с этим, вводится нормирование не только по номинальной 
частоте, но и по критической собственной частоте; для некоторых 
турбоагрегатов составлены таблицы критических скоростей вращения 
валопроводов. 
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Для расчетов на прочность элементов механической системы с 
учетом их движения надо определить максимальное «динамическое» 
напряжение дин  и выполнить условие прочности. При этом, если 
система состоит из абсолютно твердых тел, ускорения, через которые 
определяются Даламберовы силы инерции, «создающие» 
динамические составляющие напряжений, вычисляются по правилам 
кинематики твердого тела. 
Если же выполняются прочностные расчеты колеблющейся 
системы, состоящей из упругой связи (троса, стержня, вала, балки), 
массу которой надо учесть в силу ее соизмеримости с 
сосредоточенными массами, вводится коэффициент динамичности 
,дК  который равен 1 .д
ст
А
К  
Тогда условие прочности имеет вид 
,ст дК                                              (1) 
где, А – амплитуда колебаний, ст  – максимальное напряжение, 
возникающее при статической нагрузке, ст  – статическая 
деформация точки или сечения, к которому приводится масса объекта 
изучения,  – допускаемое напряжение. 
Таким образом, актуальным становится вопрос о величинах 
амплитуды колебаний. Для решения этого вопроса при поперечных 
колебаниях балки, как системы с распределенными массой и 
упругостью, рационально пользоваться энергетическим методом 
